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摘要 为提高舰载设备服役期间的抗冲击性能，须在舰船和舰载设备之间安装隔冲装置。首先，以多杆并联构成的

隔冲装置为研究对象，基于坐标变换矩阵，根据螺旋理论和多维隔冲的基本原理建立多杆隔冲装置动力学模型；其

次，应用正则模态矩阵变换思想求解动力学方程，获得多杆隔冲装置自由响应和受迫响应解析解，并与机械系统动

力学自动分析（automatic dynamic analysis of mechanical systems，简称ADAMS）的仿真响应结果进行对比；最后，对

多杆隔冲装置进行落锤式冲击试验。结果表明：多杆隔冲装置能够有效隔离标准规范下的强冲击载荷，横向、纵向

冲击隔离率达到 97.79%，垂向冲击隔离率达到 95.34%；仿真与理论结果契合度高，理论模型具有有效性；试验与仿

真响应差值在 3%左右，冲击隔离率随冲击载荷的提高呈增大趋势，装置在强冲击环境下仍具有良好的抗冲击能

力。该结果可为多杆隔冲装置隔离舰载设备冲击载荷提供理论参考和数据基础。
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引 言

惯性导航装置是舰船装备系统实现智能化

和信息化的重要设备，其具有小型化、高性能和

高可靠性的发展趋势［1］。为了改善惯性导航装

置在冲击载荷作用过程中的动力学环境，提升装

备的可靠性和稳定性，较为有效的方式有：①提

高 自 身 的 抗 冲 击 能 力 ；②采 用 各 种 冲 击 隔 离 装

置［2］。前者因成本较高、制约因素较多而难以实

现；后者因具有高性价比、工程可行性好而得到

广泛关注［3‑4］。

并联机构由动平台和定平台组成，是具有两个

或两个以上自由度的闭环机构。其具有自身结构

紧凑、刚度高、工作空间小和动态性能优越等优势，

越来越多地应用于精密设备抗冲减振装置的研究

之中［5］。学者们对并联机构以及基于并联机构构

建的隔振装置进行了研究。Kamesh等［6］通过折叠

连续梁构造了一种空间并联低频隔振器，研究其轴

向和径向的刚度特性，该隔振器可用于卫星反作用

轮 组 件 的 干 扰 源 隔 离 。 刘 丽 坤 等［7］ 采 用

Newton‑Euler法建立了整星被动多杆隔振平台的

动力学模型，考虑基础运动和支杆转动惯量，分析

了平台在刚性和柔性载荷条件下的振动传递率。

Chi等［8］建立基于音圈电机的主动 Stewart隔振平

台，采用 Newton方法建立其动力学模型并设计控

制算法，通过试验验证了该隔振系统的可行性和有

效性。王旭等［9］针对一种 24杆模型，推导出了缓冲

器振动响应解析解的求解方法，验证了模型的可解

性 ，计 算 了 冲 击 载 荷 下 隔 冲 器 的 振 动 率 。 Zhou
等［10］将弹性梁与磁弹簧相结合，设计出了一种新型

隔振装置，通过磁通量的变化调整系统刚度，具有

静态刚度高、动态刚度低的特性。张春晖等［11］提出

由 6个具有软刚度特性的隔冲器并联构成的隔冲

平台，分析了隔冲平台在竖直和水平方向上动态刚

度特性的变化规律。

基于并联机构开展的隔振特性研究理论基础丰

富，实际应用广泛，已有丰硕的研究成果。多自由度

抗冲击装置的研究多以经典 6杆 Stewart模型为主，

Stewart模型由于其结构本身的限制，使得各个方向

有不同的隔离率，而装置的弱项隔冲率在很大程度

上限制了系统的抗冲性能。目前，针对基于并联机

构的多杆隔冲装置在理论方面的冲击响应特性和隔

冲性能的研究较少。因此，笔者以多杆并联构成的

隔冲装置为研究对象，建立了多杆隔冲装置的动力

学模型，并与 ADAMS的仿真响应结果进行对比，

最后对多杆隔冲装置垂向进行落锤式冲击试验。
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1 多杆隔冲装置

多杆隔冲装置是一个六自由度耦合的并联隔

冲机构，其简化结构如图 1所示，主要由动平台、

基平台和 8个隔冲杆组成。隔冲杆两两一组，以

同一偏角等效均匀地分布在基平台上，每根杆两

端分别与动、基平台相连。工作时，动平台上装有

惯性导航系统等舰载设备，基平台固定在舰船船

体上。

为了研究多杆隔冲装置动平台的动力学特性，

建 立 了 多 杆 隔 冲 装 置 坐 标 系 ，如 图 2 所 示 。 取

H‑xhyhzh为参考坐标系建立在动平台质心处，b‑xbybzb
为固定坐标系建立在基平台质心处。设置 8根隔冲

杆的动平台铰接点为H1，H2，…，H8。其中：H1，H2

重合；H3，H4重合；H5，H6重合；H7，H8重合。基平

台铰接点为 b1，b2，…，b8。biHi表示第 i根隔冲杆；

K，C分别为单个隔冲杆的刚度和阻尼系数；h为动、

基平台的垂向高度。

图 3为多杆隔冲装置俯视图。规定装置 xb为横

向，yb为纵向，zb为垂向。δb为基平台铰接点与固定

坐标系原点连线与横纵向夹角，rh，rb为动、基平台

铰接点外接圆半径。由于隔冲装置的对称性，8根
隔冲杆在横向（x向）和纵向（y向）隔冲结构完全等

效，因而多杆隔冲装置横向和纵向具有相同的冲击

响应特性和隔冲性能。

2 多杆隔冲装置动力学特性

2.1 多杆隔冲装置动力学理论模型

以动平台为研究对象，取动平台相对于基平台

固定坐标系 b‑xbybzb平动坐标和转动坐标为广义坐

标，定义为 q=［XH，YH，ZH，αH，βH，γH］T。小变形

状态下，多杆隔冲装置振动微分方程为

Mq̈+ Kq+ Cq̇= f ( t ) （1）
其中：M为多杆隔冲装置的广义质量矩阵，由动平

台质量和各个方向的转动惯量决定；K，C为广义刚

度和阻尼矩阵，由隔冲杆的刚度、阻尼系数决定；f（t）

为随时间变化的各个方向的激励力和力矩；( · )表示

广义位移变量对量纲时间 t的微分。

2.1.1 质量矩阵

基于并联机构坐标变换原理，基平台（下标

为 b）相 对 于 动 平 台（下 标 为 H）的 变 换 矩 阵
bRH 为

bRH=
é
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ê

ê

ê
êê
ê

ê

ê ù
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úúú

ú
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úcos βH cos γH sin αH cos βH cos γH- cos βH sin γH sin αH sin γH+ cos αH sin βH cos γH
cos αH sin γH sin αH sin βH sin γH+ cos αH cos γH cos αH sin βH sin γH- sin αH cos γH
-sin βH sin αH cos βH cos αH cos βH

（2）

根据多杆隔冲装置空间构型，动平台相对于参 考坐标系H‑xhyhzh的惯性张量矩阵为 HI，即

图 1 多杆隔冲装置简化结构

Fig.1 Multi-rod impact isolation device

图 2 多杆隔冲装置坐标系

Fig.2 The coordinate system of multi-rod impact isolation
device

图 3 多杆隔冲装置俯视图

Fig.3 Top view of multi-rod impact isolation device
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参考坐标系原点H相对于固定坐标系原点 b的

矢量 boH 定义为［x，y，z］，参考坐标系向固定坐标

系的平移和旋转转换，致使 HI发生变化。利用平行

轴定理将动平台的惯性张量矩阵 HI平移到固定坐

标系 b‑xbybzb的惯量矩阵 bI表示为

b I=
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êêê
ê

ê

ê ù
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ú
b Ixx - b Ixy - b Ixz

- b Ixy b Iyy - b Iyz
- b Ixz - b Iyz b Izz

（4）

其中：
b Ixx= H Ixx+ m ( y 2 + z2 )，b Ixy= H Ixy+ m ( xy )；
b Iyy= H Iyy+ m ( x2 + z2 )，b Iyz= H Iyz+ m ( yz )；
b Izz= H Izz+ m ( x2 + y 2 )，b Ixz= H Ixz+ m ( xz )。

参考坐标系H‑xhyhzh与固定坐标系 b‑xbybzb间的旋

转关系通过旋转矩阵进行坐标变换，因而多杆隔冲装置

动平台基于固定坐标系b‑xbybzb的惯性张量矩阵OI为
O I= bRH

b I bRT
H （5）

整个隔冲装置的广义质量矩阵M为

M=
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úm 0 0 0 0 0
0 m 0 0 0 0
0 0 m 0 0 0
0 0 0 0 I11 0 I12 0 I13
0 0 0 0 I21 0 I22 0 I23
0 0 0 0 I31 0 I32 0 I33

2.1.2 刚度矩阵及阻尼矩阵

图 4为隔冲杆受力情况。当动平台上激励力作

用的 6维力矢在 8根隔冲杆上有反作用力时，忽略杆

上的其他作用力，反作用力沿隔冲杆方向。基于螺

旋理论建立受力变形方程，如式（6）所示［12］，8根杆

的力螺旋之和与动平台的力相平衡。螺旋方程为

f1 p1+ f2 p2+ f3 p3+…+ fi p i+…=F+∈M F （6）
其中：fi为第 i根杆受到的轴力；p i为第 i根杆轴线对

固定坐标系 b‑xbybzb的单位线矢。

F及MF分别是动平台上作用力的主矢和对原

点 H主矩。等式两边所取坐标系皆为基平台固定

坐标系 b‑xbybzb，因而螺旋方程改写为矩阵形式的平

衡方程为

F+∈M F= G F
f f （7）

其中：F+∈MF=［Fx，Fy，Fz，Mx，My，Mz］
T；f =

［f1，f2，…，f6］T；G F
f 为一阶静力影响系数矩阵，动平

台铰接点对参考坐标系 H‑xhyhzh的空间位置以矢量

r1，r2，…，r8表示，对固定坐标系 b‑xbybzb的空间位置

以矢量H1，H2，…，H8表示；基平台铰接点对固定坐

标系 b‑xbybzb的位置以矢量 B1，B2，…，B8表示。

将G F
f 表示为

G F
f= é

ë
êêêê ù

û
úúúúS 1 S 2 ... S 8

S 01 S 02 ... S 8
（8）

其中：Si=
Hi- Bi

|| Hi- Bi

；S 0i= r i Si；i= 1，2，…，8。

一阶静力影响系数矩阵 G F
f 即为多杆隔冲装置

的力雅可比矩阵，由于运动传递与力传递之间的对

偶关系，速度雅可比矩阵 J为力雅可比矩阵的转

置，即

J T = G F
f （9）

基于胡克定律推导出多杆隔冲装置广义刚度矩阵为

K= J T fq l J= J TK l J （10）
其中：ql为隔冲杆的轴向变形量；kli为第 i根隔冲杆

刚度，Kl=diag［kl1，kl2，…，kl8］。

由于多杆隔冲装置有 8根隔冲杆组成，对于 6维
动平台而言，隔冲杆处于冗余状态，隔冲杆的自由度

数目大于动平台的运动数目，J不是满阵，维数为

8×6。同理证得，广义阻尼矩阵与广义刚度矩阵维

数相同，假定 cli为第 i根隔冲杆上轴向初始阻尼，

Cl=diag［cl1，cl2，…，cl8］。多杆隔冲装置的广义阻

尼矩阵为

C= J TCl J （11）

2.2 多杆隔冲装置动力学响应求解

多杆隔冲装置冲击响应主要由自由状态下的瞬

态响应和强迫冲击下的稳态响应叠加组成。由于多

杆隔冲装置动力学方程为 6维强耦合方程组，对其

直接进行数学求解困难繁杂，因而引用正则模态矩

阵进行求解。首先，基于特征值方程求得各阶模态

矩阵，利用正则化因子引入正则模态矩阵；其次，根

据正则模态矩阵将微分方程组进行解耦处理，求出

正则模态坐标下的多杆隔冲装置坐标解；最后，将正

则模态坐标解反变换求得原广义坐标下的解。

将式（1）转化为多杆隔冲装置特征值方程［9］为

( K- ω nr
2M )U= 0 （12）

图 4 隔冲杆受力图

Fig.4 Force diagram of impact isolation rod
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其中：ωnr为多杆隔冲装置固有频率，所对应的主振型U为

U=[U ( r )
1 ，U ( r )

2 ，…，U ( r )
6 ]T （13）

U即模态矩阵，引入正则化因子，令第 r阶的正

则化因子为

αr=
1
M r

= 1
U ( r ) TMU ( r )

( r= 1，2，…，6 )

正则化模态矩阵即为UN= Uαr，利用正则模态

矩阵 UN对多杆隔冲装置的广义坐标进行变换 q=
UNqN，得到变换后的正则模态方程为

MN q̈N ( t )+ KNqN ( t )+ CN q̇ N ( t )= 0 （14）
其中：正则模态质量矩阵MN=U T

NMUN；正则模态刚

度为KN=U T
NKUN；阻尼矩阵为 CN=U T

NCUN。

由模态矩阵对质量矩阵和刚度矩阵的正交型可知，

正则模态方程可以表示为6个相互独立的振动微分方程

q̈N ( t )+ 2n r q̇N ( t )+ ωnr
2qN ( t )= 0 （15）

其 中 ：nr 为 多 杆 隔 冲 装 置 的 衰 减 系 数 ；n r=
U ( r ) TCU ( r )

2U ( r ) TMU ( r )
= ξrωnr；ξ r 为 阻 尼 比 系 数 ；r=1，

2，…，6。
模态矩阵下多杆隔冲装置的初始条件变为

qN ( 0 )= UN
TMq0

q̇N ( 0 )= UN
TMq̇0

其中：q0，q̇0分别为初始状态下的初位移、初速度。

根据 Duhamel's integral求得自由状态下多杆隔

冲装置动力学方程的瞬态响应解为

qN ( t )= e-n r t ( q0 cos ωdr t+
q̇0 + n rq0
ωdr

sin ωdr t )=

e-n r tUN
TMq0 cos ωdr t+

e-n r tUN
TM ( q̇0 + n rq0

ωdr
sin ωdr t ) （16）

其中：ωdr= 1- ξ r ωnr，为多杆隔冲装置阻尼固有

频率；r=1，2，…，6。
强迫冲击下的正则模态方程为

MN q̈N ( t )+ KNqN ( t )+ CN q̇N ( t )= QN ( t ) （17）
其中：QN ( t )= U T

N f ( t )为正则模态广义激励力列

向量。

同理证得，强迫冲击下的稳态响应为

qN ( t )= e-n r t
1
ωdr
∫
0

t

en r τU T
N f ( t ) sin ωdr ( t- τ ) dτ （18）

将响应解反变换代入原广义坐标下，得到多杆

隔冲装置在冲击激励状态下的动力学响应。

2.3 理论动力学响应

为了验证冲击载荷下动力学模型解析解求出的

动态响应准确性，利用 ADAMS建立多杆隔冲装置

动力学仿真模型。仿真分析前，首先，利用刚体结构

建立基平台和动平台，连杆结构建立 8根隔冲杆；其

次，设定仿真结构参数，利用Modify Body修改动平

台质量，Spring单元中设置每根隔冲杆的刚度和阻

尼系数，在基平台上施加冲击激励；最后，打开后处

理模块，设置仿真时间为 2 s，步长为 20 000。由于

隔冲装置的对称性，横轴（x轴）和纵轴（y轴）动平台

的动态响应相同，因而在垂向（z轴）和横向对多杆

隔冲装置基平台施加三角波加速度冲击激励即可。

为了深入分析隔冲装置冲击载荷下的动力学特

性，满足舰船在服役期间所遭受的冲击和振动作用，

对于冲击激励，根据文献［13］对多杆隔冲装置基平

台施加冲击输入。图 5为三角波形冲击输入曲线。

将输入载荷拟合为正负三角波样条曲线作为冲击驱

动，其正波脉宽为 2.34 ms，负波脉宽为 9.38 ms，正
波加速度峰值为 160 g，负波加速度峰值为 40 g。

取数值参数：动平台 m=5 kg，隔冲杆刚度 K=
8 kN/m，阻尼 C=20（N⋅s）/m，δb=30°，动平台铰接

点外接圆半径 rh=150 mm，基平台铰接点外接圆半

径 rb=400 mm，动平台与基平台的垂向初始高度 h=
300 mm，分别在多杆隔冲装置的横、纵、垂向施加计

算得到的正负三角波冲击激励。编写相应Matlab程
序，得到横、纵、垂向冲击后动平台与基平台的相对

位移、加速度动态响应曲线。理论计算与 ADAMS
仿真计算得到横、纵、垂向动平台与基平台的相对位

移和动平台加速度动态响应曲线如图 6~9所示。

表 1为理论和仿真动态响应和加速度变化幅值。

可见，经过多杆隔冲装置的缓冲隔振作用后，动平

台的相对位移响应在 11 mm以内，加速度响应降至 8 g
以内，且均能很快趋于 0刻度附近波动。横向相对位移

幅值略大于垂向，与之相反，垂向加速度幅值大于横

向。对比仿真与理论结果差值，最大差值占理论比率

为 2.9%，表明仿真结果与理论结果高度契合，理论动

力学模型冲击响应较为准确，理论模型具有有效性。

为评价系统的隔冲性能，需要计算冲击隔离

图 5 三角波形冲击输入

Fig.5 Impact triangle waveform input
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率。隔离率越大，说明隔振效果越好。根据振动理

论，系统的隔离率为

ηF=
|| ü1 max
- || ü2 max

|| ü1 max

× 100% （19）

其中：| ü1 |max 为基平台加速度响应的最大值；| ü2 |max
为动平台加速度响应的最大值。

由此计算横、纵向冲击隔离率为 97.79%，垂向

冲击隔离率为 95.34%，表明多杆隔冲装置能有效隔

离冲击载荷，隔离率较高。

3 冲击试验及仿真对比

为了研究多杆隔冲装置在冲击载荷下的真实响

应情况，通过落锤式冲击试验机对装置进行冲击，冲

击方向以垂向（z向）为例。如图 10所示，将加速度传

感器分别放置在冲击基平台和动平台上，以便得到

冲击载荷和冲击响应。在基平台垂向施加 3组冲击

载荷进行冲击试验，同时将基平台试验测得的冲击

载荷作为仿真冲击输入激励信号，得到仿真响应曲

线，并与试验结果对比，结果如图 11~13所示。表 2
为不同冲击载荷环境下试验与仿真动态响应值。

通过图 11~13可知，试验与仿真曲线变化趋势

大体一致，试验加速度响应幅值整体略大于仿真结

果，仿真结果更加平滑，主要是由于冲击试验时复杂

的工况环境以及多杆隔冲装置组装时可能存在结构

误差，使得结果具有一定程度的不确定性。由表 2
可见，仿真与试验差值控制在 3%左右，装置冲击隔

离率随着冲击载荷的增加呈现上升趋势，表明多杆

隔冲装置在强冲击环境下仍有较好的隔冲能力，抗

冲击能力具有稳定性。

图 6 垂向相对位移响应

Fig.6 Response curve of rel‑
ative displacement in
vertical direction

图 7 垂向加速度响应

Fig.7 Response curve of a
cceleration in verti‑
cal direction

图 8 横、纵向相对位移动态响应

Fig.8 Response curve of relative
displacement in transverse
and longitudinal direction

图 9 横、纵向加速度动态响应

Fig.9 Response curve of accel‑
eration in transverse and
longitudinal direction

表 1 理论与仿真动态响应幅值

Tab.1 Dynamic response amplitude of theory and
simulation

方向

横向

纵向

垂向

理论最大值

x/mm
10.596 5
10.596 5
9.587 2

a/g
3.536 8
3.536 8
7.467 7

仿真最大值

x/mm
10.905 8
10.905 8
9.736 6

a/g
3.618 4
3.618 4
7.457 5

图 10 垂向冲击试验

Fig.10 Vertical impact test

图 11 第 1组冲击时加速度响应曲线

Fig.11 Acceleration curve of the de‑
vice on the first group

图 13 第 3组冲击时加速度响应曲线

Fig.13 Acceleration curve of the device
on the third group

图 12 第 2组冲击时加速度响应曲线

Fig.12 Acceleration curve of the de‑
vice on the second group
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4 结 论

1）由于多杆隔冲装置结构的对称性，使得横、纵向

动态响应具有一致性，相同冲击环境下，与垂向相比，

横、纵向相对位移幅值更小；加速度响应幅值更大；横

向、纵向冲击隔离率达到 97.79%，垂向达到 95.34%。

2）对比ADAMS仿真冲击响应与理论冲击响应结

果差值，最大差值占理论比率为2.9%，表明理论解析结

果与仿真结果高度契合，理论动力学模型具有有效性。

3）对比垂向试验与仿真响应曲线，试验与仿真

差值在 3%左右，装置冲击隔离率随着冲击载荷的

增大呈上升趋势，表明多杆隔冲装置对强冲击载荷

仍具有较好的隔冲能力。

4）综上所述，多杆隔冲装置放置在惯导系统与

舰船之间，能够大幅度隔离冲击载荷，为隔离舰船冲

击载荷提供理论参考和数据基础。
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表 2 试验与仿真动态响应值

Tab.2 Dynamic response amplitude of test and sim⁃
ulation

冲击幅值/g

42.38
59.762 7
79.459 3

amax/g
试验

8.547
10.313 2
11.597 9

仿真

8.290 4
10.066 3
11.738 9

差值/%

3.002
2.394
1.216

η/%

79.832
82.743
85.404
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